Математична модель роботи клапанів поршневого бурового насоса by Чаплінський, С. С. et al.

















 можуть служити 
як силовий та деформаційний критерії оцін-
ки ефекту Баушінгера, а формули (1)-(9) ра-
ціонально використовувати для аналітичних 
досліджень області пружно-пластичного де-
формування; 
 втомна довговічність сталі трубопроводу 
залежить від історії навантаження трубопро-





1. Каминский А. А., Бастун В. Н. Методы 
определения напряженно-деформированного 
состояния и трещиностойкости газо- и нефтеп-
роводов // Обзор: Прикладная механика. – 1997. 
– 33. № 8. – С. 3-30. 
2. Тимошенко С. П. Сопротивление мате-
риалов: В 2 т. – М.: Наука, 1985. – Т. 1. – 364 с.; 






Математичне моделювання роботи клапа-
нів поршневих бурових насосів є однією з най-
більш важливих проблем розвитку насособуду-
вання, оскільки відсутня найбільш повна мате-
матична модель, яка б описувала роботу гідра-
влічної частини поршневого бурового насоса з 
мінімальною кількістю експериментальних до-
сліджень чи без них адекватно до реальної.  
На даний час відомі моделі роботи клапан-
них вузлів поршневих насосів [1] не повною 
мірою відображають сукупність фізичних про-
цесів, які проходять в клапанному вузлі порш-
невого насоса під час його роботи. Вони міс-
тять велику кількість експериментальних даних 
та припущень, що викликає необхідність при 
створенні нової конструкції клапана чи інших 
елементів гідравлічної частини проводити цілу 
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низку складних експериментів, що не завжди 
чітко і однозначно відображають реальні фізи-
чні явища. 
В [2-4] приводяться методики розрахунку 
роботи клапанів, в яких ще на початку виве-
дення формул математичної моделі руху таріл-
ки клапана закладені неточності, зокрема, про 
постійність коефіцієнта витрати , що не пов-
ною мірою відображає реальний фізичний зміст 
даного коефіцієнта і не відповідає проведеним 





  [2], де  – коефіцієнт місцевого 
опору клапанного вузла, який залежить від ви-
соти підйому тарілки клапана та визначається 
експериментально, то використання  = const 
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свідчить про незмінність положення тарілки 
клапана над сідлом, тобто тарілка клапана не 
рухається. У цих методиках не враховується 
також дія гідродинамічної сили гідрF , сили тер-
тя тF , підпір на лінії всмоктування, спільна 
робота вхідного та вихідного клапанів, наяв-
ність зворотних перетоків рідини. Хоч в [2-4] 
подано дані про )h(f , але для розрахунку 
клапана використовується const , що відпо-
відає максимальній висоті підйому тарілки кла-
пана maxh , яку вибирають з умови відсутності 
стуку 650 Chn max , запропонованої проф. 
Куколевським І.І., де: n  –  число подвійних 
ходів поршня за хвилину; maxh  – максимальна 
висота підйому тарілки клапана, мм;  С – дослі-
дний коефіцієнт, який потребує уточнення, 
оскільки різними вченими значення критерію 
вибирається по-різному і становить від 400 до 
1300 [4], що зумовлено розбіжностями в мето-
диці проведення експериментів та об’єктів до-
слідження і свідчить про складність викорис-
тання даного критерію нормальної роботи кла-
пана. 
Отже, постало завдання скласти найбільш 
повну математичну модель роботи гідравлічної 
частини поршневого бурового насоса з ураху-
ванням коефіцієнта витрати щілини клапана як 
змінної величини та найбільш повне врахуван-
ня чинників, що впливають на роботу та харак-
теристики бурового насоса. 
Опишемо математично фізичні процеси, 
які відбуваються в гідравлічній частині під час 
роботи поршневого бурового насоса. 
Основним припущенням при виведенні ма-
тематичної моделі є те, що тиск на виході з на-
соса є постійним, тобто вирівнюється пневмо-
компенсатором. 
Розрахункову схему зображено на рис. 1. 
На основі закону нерозривності потоку рі-
дини 
щкп QQQ  ,                      (1) 
де пQ , кQ , щQ  – витрата рідини у відповід-
них перерізах гідравлічної коробки  1-1, 2-2, 3-3 
відповідно (рис. 1). 
Коли тарілка клапана рухається вгору, під 
нею звільняється певний об’єм, що в подаль-
шому заповнюється рідиною, і у формулі (1) 
слід використовувати знак “–”. При русі таріл-
ки клапана вниз у формулі (1) слід використо-
вувати знак “+”, тобто через щілину проходить 
кількість рідини, збільшена на величину кQ  
(так звана поправка Вестфаля).  
Подача рідини під тарілкою клапана пQ  
визначається згідно з законом нерозривності 
потоку і рівна подачі, яка зумовлена рухом по-
ршня, 
ппп VfQ  ,                       (2) 
де: пf  – площа поршня бурового насоса, м
2; 
пV  – швидкість руху поршня, визначається 
за формулою (3) з врахуванням скінченої дов-
жини шатуна, м/с; 
      tcostsintsinrVп    , (3) 
де: r  – радіус кривошипа, м; 
 
Рисунок 1 — Розрахункова схема роботи клапана 
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t  – час руху поршня, с; 
  – кутова швидкість кривошипа, 
const  [6]; 
l
r
  – характеристика привода насоса, це 
є відношення радіуса кривошипа ( r ) до довжи-
ни шатуна насоса ( l ). 
Таким чином, виходячи з (2) та (3), отри-
муємо 
      tcostsintsinrfQ пп    , (4) 
де   t  – кут повороту кривошипа. 
У формулі (4) знак “–” використовується 
при русі поршня вперед (хід нагнітання), а знак 
“+” – при русі поршня назад (хід всмоктуван-
ня). 
Для спрощення використання формули (4) 
при розв’язанні математичної моделі для необ-
хідної зміни знака з “–” на “+” при повороті 
кривошипа на 180 використовується функція 
  tsinsignum  , яка змінюється з +1 (при зміні 
 tsin   від 0 до 180) на –1 (при зміні 
 tsin  від 180 до 360).  
Таким чином (4), можна записати 







Подача кQ , що зумовлена рухом тарілки 
клапана (поправка Вестфаля), визначається за 
формулою 
клклк VfQ  ,                        (6) 
де клf – площа тарілки клапана в перерізі  










,                        (7) 
де: клd  –– діаметр тарілки клапана, що відпо-
відає найвіддаленішій точці контакту тарілки і 
сідла (рис. 1), м; 
клV – швидкість руху тарілки клапана під 

















.                    (9) 
Подавання рідини в щілині клапана визна-









,    (10) 
де: щf – площа щілини в перерізі 3 – 3 (рис. 1); 
h  – висота підйому тарілки клапана над сі-
длом, м; 
  – густина робочої рідини (бурового роз-
чину), кг/м3; 
  – перепад тиску на тарілці клапана, 
Па; 
щV  – швидкість рідини в щілині клапана, 
м/с; 
  – коефіцієнт витрати щілини клапанно-
го вузла, який залежить від багатьох факторів, а 
саме: геометрії деталей клапанного вузла (гео-
метрії сідла, ущільнення, ребер, кута нахилу, 
діаметра тарілки, форми та місця розташування 
ущільнення); геометрії гідравлічної частини 
(відстані між стінками, відстані від тарілки кла-
пана до вихідного трубопроводу); шорсткості 
поверхонь деталей; параметрів рідини (густини, 
в’язкості); параметрів руху рідини (швидкості, 
числа Рейнольдса). Для вибраної конструкції 
клапанного вузла та гідравлічної частини по-
ршневого бурового насоса, а також параметрів 
бурового розчину даний коефіцієнт подається у 
вигляді залежності )h(f  та визначається 
експериментально. 
Площа щілини щf  визначається за форму-
лою (11) як бокова поверхня зрізаного конуса з 



















 ,  (11) 
де   – кут нахилу між віссю та твірною тарі-
































Таким чином, з (1), (5), (9), (12) отримуємо 
    
   tsinsignumtsinrf п  































Для визначення перепаду тиску   в рів-
нянні (13) скористаємось принципом Даламбе-









де:  щVsignum  – функція, що вказує на на-
прям дії перепаду тиску. При прямих перетоках 
рідини 0щV , і дана функція додатна, а при 
зворотних 0щV  – від’ємна; 
ефf  – ефективна площа клапана, на яку діє 
перепад тиску, визначається згідно з [6] 
 































 ,  (15) 
де: cd  – діаметр прохідного отвору сідла кла-
пана, м; 
G – вага рухомих частин клапанного вузла 

























де: g  – прискорення вільного падіння, м/с2;  
м,  – густина бурового розчину та мате-
ріалу тарілки клапана (пружини) відповідно, 
кг/м3; 
пружту mmm  3
1
 – маса рухомих частин 
клапана з урахуванням ваги пружини [7], кг; 
туm  – маса тарілки клапана та ущільнення 
в повітрі, кг; 




















;  (17) 
прm – зведена маса рідини до тарілки кла-
пана, кг. Для диску, який рухається перпенди-












m    
[8, с.31]; 
прF  – сила пружини, Н; 
hkFF ппр  0 ,                   (18) 
де: 0F  – сила попереднього підтискання пру-
жини, 00 lkF п  ; 
0l  – величина попереднього підтискання 
пружини, м; 
пk  – коефіцієнт жорсткості пружини, Н/м. 
гідрF  – осьова складова гідродинамічної 
сили, яка діє в бік закривання клапана як дода-
ткова пружина. Дана сила теоретично визнача-
ється згідно з законом збереження кількості 
руху [7] 
  cosVVQF щcпгідр  ,     (19)  
де Vс – швидкість руху рідини в сідлі клапана 
(рис. 1, переріз 1-1), визначається згідно з зако-





V  ,                         (20) 
де: сf – площа прохідного отвору сідла з ура-
хуванням площі хрестовини; 
щV  – швидкість руху рідини в щілині кла-
пана (рис. 1, переріз 3-3), визначається згідно з 





V   .                       (21) 
Використовуючи (1), (20), (21), формула 
















пQсгідрF . (22) 
У формулі (22) знак “+” перед правою час-
тиною відповідає прямим перетокам рідини, а 
знак “–” – зворотним перетокам. Для необхід-
ної зміни знака використовуємо функцію 
 щVsignum . 
Використавши формули (5), (9), (11), отри-
муємо 
   
      
    
     
    
























































































тF  – сила в’язкого тертя, визначається за 
формулою 







,       (24) 
де: C  – коефіцієнт в’язкого тертя;  
 hsignum   – функція, що вказує на напрям 
дії сили тертя. 
Дією цієї сили можна знехтувати, оскільки 
вона дуже мала порівняно з іншими складови-





h''   – прискорення руху тарілки кла-
пана, м/с2. 
Таким чином, знайшовши  з (14) – (24) 
та підставивши  в (13), отримуємо диферен-
ціальне рівняння руху тарілки клапана 
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   
      
    
     
    

































































































































Отримане рівняння описує рух як вхідного, 
так і вихідного клапанів, є нелінійним дифере-
нціальним рівнянням другого порядку і може 
бути розв’язане з необхідною точністю тільки 
чисельним методом (наприклад, методом Ада-
мса). 
В отриманому рівнянні всі параметри є 
константами, окрім залежності )h(f  та h, 
h, h. 
У результаті розв’язку даного рівняння 
отримуємо залежності  
      .tfh,tfh,tfh   
Для розв’язання даного рівняння необхідно 
мати емпіричну залежність коефіцієнта витрати 
від висоти підйому тарілки клапана над сід-
лом )h(f , яка є важливим показником 
конструкції клапанного вузла, гідравлічної час-
тини бурового насоса та умов його роботи і ви-
значається в результаті експериментів. 
Таким чином, загальні рівняння руху кла-
панів поршневого бурового насоса набудуть 
такого вигляду: 




















– для вхідного клапана (з урахуванням під-
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У рівняннях (26), (27) індекси “вх” та “вих” 
вказують відповідно на вхідний та вихідний 
клапани. 
Специфіка роботи клапанів поршневого бу-
рового насоса зумовлює специфіку розв’язання 
математичної моделі, а саме: спочатку розв’язу-
ється рівняння (26), а на основі його результа-
тів розв’язується рівняння (27) з урахуванням 
часу на розрідження бурового розчину. 
Початкові умови для числового вирішення 
даних рівнянь вибираються з таких міркувань: 
при роботі поршневого насоса, як відомо, існу-
ють кути запізнення посадки та відкриття кла-
панів, що значно впливають на ККД бурових 
насосів. Кут запізнення відкриття вихідного 
клапана звих  складається з кута запізнення 
посадки вхідного клапана зпвх  та кута, який 
зумовлений стисканням рідини, гідравлічної 
частини бурового насоса, ущільнень – ст  
( стзпвхзвих   ), аналогічно кут запізнення 
відкриття вхідного клапана звх  складається з 
кута запізнення посадки вихідного клапана 
зпвих  та кута, який зумовлений розрідженням 
рідини р  ( рзпвихзвх   ). Причому 
стр   . Тому початкові умови для розв’я-
зання рівняння (26) є   0звихh  ,   0 звихh  , 
а для розв’язання рівняння (27) –   0звхh  , 
  0 звхh  . 
Висновки 
1. Розроблено математичну модель роботи 
клапанів поршневого бурового насоса з ураху-
ванням спільної дії вхідного та вихідного кла-
панів, стискання бурового розчину під час ро-
боти насоса, підпору на вхідній лінії, зведеної 
маси рідини до тарілки клапана, коефіцієнта 
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витрати клапана та гідродинамічної сили як 
змінних по величині залежно від висоти підйо-
му тарілки клапана. 
2. Оскільки математична модель роботи 
клапанів описується нелінійними диференіаль-
ними рівняннями другого порядку, які аналіти-
чно розв’язати неможливо, то для їх розв’я-
зання з необхідною точністю потрібно викори-
стовувати чисельні методи (наприклад, метод 
Адамса). 
3. Для розв’язання даної математичної мо-
делі необхідно мати тільки експериментальні 
дані, які характеризують конструкцію гідравлі-
чної частини і умови роботи насоса, а саме: ко-
ефіцієнт витрати щілини клапана. 
4. З використанням розв’язку отриманої 
математичної моделі стало можливим ще на 
перших стадіях проектування нового бурового 
насоса визначати характеристики його роботи, 
такі як коефіцієнт подачі [9] і параметри пру-
жин. 
5. На основі даної моделі можна реалізува-
ти програму на ЕОМ для спрощення процесу 
проектування нових конструкцій бурових насо-










Україна належить до країн з дефіцитом 
власних природних енергоносіїв, задовольняю-
чи потребу в газі за рахунок власного видобут-
ку на 20-25%, у нафті – на 10-12%. Тому необ-
хідність найшвидшого розвитку нафтогазової 
галузі нашої країни ставить перед її працівни-
ками завдання підвищення ефективності і по-
кращання якості бурових робіт. Це завдання 
включає в себе як кількісний ріст,  тобто  збіль- 
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шення швидкісних показників буріння, так і 
підвищення якості самих бурових робіт. Один 
із найважливіших факторів підвищення якості – 
буріння похило-спрямованих свердловин стро-
го за проектом. 
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Рассмотрены основные причины, оказывающие
дестабилизирующее влияние на роботу компоновок 
низа бурильной колонны. Проведён анализ процесса 
износа опорноцентрирующих элементов забойной 
компоновки и его влияния на изменение её конст-
руктивных параметров. Получены графические за-
висимости, позволяющие оценить степень стойко-
сти различных типов забойных компоновок на про-
ектной траектории. Сделаны основные выводы, 
касающиеся поведения различных типов компоновок 
при воздействии на них дестабилизирующих фак-
торов 
 The basic reasons, causing destabilizing influence 
on the work of drilling string assembly are reviewed. 
The analysis of wear out process of strong centralizing 
elements bottom drilling string assembly and its 
influence to change of its constructive properties is 
done. The graphic dependences, giving an opportunity 
to value the stage of firmness of different types of 
bottom drilling string assemblies on projected trajectory 
are given. The conclusion about conduct of different 
types of drilling string assemblies during influence on it 
destabilizing factors is drawn 
 
